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Résumé : 
L'optimisation des conditions de coupe en fraisage UTGV nécessite l'utilisation d'une approche vibratoire pour 
éviter une détérioration rapide de l'outil et de la broche, ainsi qu'une perte de qualité d'état de surface. Nous 
proposons une transposition de la méthode des lobes de stabilité au cas du fraisage de parois minces, proche du 
contexte de fabrication aéronautique. A l'issue d'une modélisation du comportement dynamique d'une pale et des 
efforts de coupe en fraisage de profil, nous décrivons les zones d'instabilité d'usinage. Une validation 
expérimentale nous permet de mettre en évidence et de préciser la transition stabilité – instabilité puis de la 
corréler avec nos résultats théoriques. Le profil expérimental est ensuite comparé avec un profil issu d'une 
modélisation numérique incorporant le talonnage. La comparaison avec des essais d'usinage où le talonnage est 
contrôlé permet de quantifier son rôle. L'objectif de ces travaux est orienté vers la définition d'une méthodologie 
rapide de détermination des conditions de coupe optimale pour une configuration d'usinage industrielle. 
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1 Introduction 
L’optimisation des conditions de coupe pour l’usinage de pales de turbomachine en 
usinage grande vitesse nécessite la maîtrise des phénomènes vibratoires qui interviennent. Les 
vibrations des machines, qui subissent des efforts importants et qui sont optimisées en terme 
de masse, sont assez bien maîtrisées, notamment par l'utilisation de filtres appropriés au 
niveau des commandes. Les vibrations du couple pièce-outil sont plus difficiles à éliminer. La 
recherche d'une stratégie efficace pour éviter les vibrations de l'outil a déjà fait l'objet de 
nombreuses publications mais les solutions proposées n'ont pas encore fait l'objet 
d'applications industrielles complètes. Notre objectif est d'appliquer et de valider 
expérimentalement l'approche des lobes de stabilité au cas d'usinage de parois minces, et 
d'identifier le rôle du talonnage. 










2 Approche théorique 
L'analyse du broutement lors de l'usinage des métaux a fait apparaître le mécanisme de 
régénération de la surface usinée comme principale cause des vibrations. Le modèle 
analytique des lobes de stabilité résultant de ces travaux explicite les zones d'usinage stable et 
instable. Des études concernant le non-linéaire ont permis de mieux comprendre les limites du 
modèle et de localiser les non-linéarités principalement dans le contact outil-pièce. 
Initialement développée pour le tournage, cette approche a été largement utilisée pour de 
nombreux types de fraisage. Les lobes de stabilité ont été largement validés 
expérimentalement, citons simplement [1]. Afin d'enrichir le modèle analytique initial, de 
nombreux modèles numériques ont été construits [2] [3], ce qui a permis notamment de faire 
le lien entre les lobes de stabilité et la simulation temporelle. 
L'élimination du broutement régénératif est faite de diverses manières : 
- La diminution de la section du copeau (réduction de l'avance par exemple) permet 
d'effectuer un usinage stable de façon élémentaire, c'est la technique la plus employée par 
manque d'informations. 
 - La modification des conditions de coupe, connaissant les lobes de stabilité de l'usinage 
considéré, permet de conserver un débit matière important, mais suppose des 
expérimentations ou modélisations préalables. 
- L'utilisation de fraises à pas variable permet pour des outils à plusieurs dents et pour des 
conditions de coupe données d'éliminer les vibrations [4]. 
Il est également possible de compenser en temps réel les vibrations, ce qui suppose la 
détection, le traitement puis la compensation. La détection peut être faite par accéléromètre, 
par capteur d'effort, par capteur de déplacement, par microphone [5] ou par l'intensité de 
broche [6]. Le traitement, réalisé par analyse fréquentielle, temporelle, sophistiqué ou non, 
doit de toute façon être calibré et très rapide afin d'éviter l'apparition de trop fortes vibrations. 
L'action de compensation peut être faite par modification de la vitesse d'avance [7] ou de 
fréquence de rotation broche [8]. 
D'autres stratégies, cherchent à éliminer la source même des vibrations, c'est à dire l'accord 
entre les vibrations du couple outil-pièce et la fréquence de broche. La variation sinusoïdale 
de la vitesse de broche [9] le permet pour des conditions de coupe données. La variation 
aléatoire multiéchelle [10] fonctionne pour une plage complète de conditions de coupe. 
Plusieurs axes de recherche sont particulièrement actifs : 
- La modélisation numérique permet de prédire de mieux en mieux les effets dynamiques 
et la surface usinée, citons le laboratoire 3S de Grenoble avec qui nous avons collaboré pour 
ce travail. 
- Les approches de compensation en temps réel obligent à prendre en compte lors de la 
conception même des machines le problème des vibrations régénératives, en autorisant des 
variations sophistiquées des conditions de coupe [10]. 
- La CFAO qui peut actuellement prendre en compte les modèles de vibrations forcées et 
les capacités dynamiques des machines [11] pourrait aussi prendre en compte les vibrations 
régénératives. Enfin d'autres procédés comme le sciage grande vitesse par lame ou par disque 
fait apparaître lui aussi des vibrations de type régénératif [12]. 









Dans un premier temps, nous avons appliqué la théorie des lobes de stabilité au fraisage 
par contournage de nos pièces souples, l'outil étant considéré rigide. 
Soit le processus d'usinage défini figure 1, on considère un outil à p dents, tournant à N tours 
par minutes avec une avance par dent de h et une largeur de coupe b. Seuls les effets selon le 
degré de liberté du système sont pris en compte. La pièce est caractérisée par sa raideur k, son 




Fig. 1 : Processus de coupe avec vibrations régénératives. 
 
On cherche dans quelles conditions les oscillations dues à la dent n+1 ont une amplitude plus 
ou moins importante par rapport aux oscillations dues à la dent n. On considère que l'effort de 
coupe est proportionnellement lié à la largeur de coupe b et au coefficient spécifique de coupe 
dans la direction de vibration Ks. En fonction du déplacement Un de la dent n et du 
déplacement Un-1 de la dent n-1, on obtient : 
 (1) 
On se place en régime établi et dans le domaine linéaire, le régime vibratoire est donc 
harmonique. Dans les complexes, le déplacement de la dent n fait intervenir la force de coupe 
et l'impédance du système : 
 (2) 
Les deux équations précédentes permettent d'exprimer : 
 (3) 
La condition de limite de stabilité s'écrit : 
 (4) 









En tenant compte des expression précédentes on obtient : 
 (5) 
Considérons à présent que l'impédance du système est de la forme : 
 (6) 
La profondeur axiale à la limite de stabilité s'exprime alors : 
 (7) 
Il reste à l'exprimer en fonction de la fréquence de broche N. Le déphasage entre la fréquence 
de dent et la fréquence de broutement fait apparaître M oscillations entières de broutement et ε 
la fraction restante. On fait ainsi apparaître le lien : 
 (8) 
Le déphasage entre le passage de deux dents consécutives s'exprime directement ; 
 (9) 
On en déduit ainsi le lien entre la fréquence de broche et la fréquence de broutement : 
 (10) 
La détermination de la fréquence de broutement en fonction de la vitesse de broche par 
l'équation précédente et l'expression précédente de la profondeur limite, permettent de tracer 
les lobes de la figure 4. 
Dans un deuxième temps nous avons utilisé le logiciel de simulation du laboratoire 3S de 
Grenoble. Il s'agit d'un logiciel dédié à l'étude du comportement vibratoire du système 
usinant. Le seul phénomène pris en compte est le phénomène de vibrations auto-entretenues. 
La simulation repose sur une modélisation à l'échelle macroscopique du processus de coupe. 
A chaque instant est calculée l'interaction outil-pièce. Un schéma d'intégration implicite en 
temps est utilisé pour résoudre le système non-linéaire qui en résulte. Le comportement 
mécanique de l'ensemble pièce-outil-machine est modélisé par un système à base modale 
tronquée, dont les coefficients ont été déterminés par analyse modale et par simulation 
élément fini. Le calcul des forces de coupe utilise deux modèles pour tenir compte des aspects 
vibratoires. En coupe effective, le modèle d'effort de Kline & Devors est appliqué [13], en 
talonnage le modèle utilisé est celui de Wu [14]. La simulation s'applique aux opérations de 
fraisage en roulant de pièces flexibles avec un outil déformable, la pièce devant toutefois se 
comporter comme un solide rigide avec tous les mouvements possibles. Les principaux 
résultats fournis sont la surface usinée et les vibrations de la pièce et de l'outil. Nous avons 
représenté figures 5 et 6, les résultats obtenus. 









3 Approche expérimentale 
3.1 Procédure expérimentale 
Afin de faire correspondre notre étude au cas industriel cité, nous avons choisi d'usiner 
une pièce flexible qui possède un comportement similaire à une pale et permette l'usinage de 
plusieurs rampes. En utilisant la configuration de deux parois fines parallèles surmontées d'un 









Zone de talonnage 
  
Fig. 2 : Pièce d'essais, usinage en rampe et outil fraise ∅40 . 
 
Pour parcourir expérimentalement les différentes zones des lobes de stabilité, nous 
utilisons une fraise de diamètre 40 mm (4 dents, κ=90° et γp=0°) supposée infiniment rigide 
au regard de la pièce (figure 2). L'absence d'hélice nous permet une modélisation simplifiée et 
évite l'utilisation des différents plans d'outils [3]. Le régime de rotation maximal de l'outil est 
de 8000 tr/min. De ce fait, les dimensions de la pièce usinée sont conçues pour une première 
fréquence propre de l'ordre de 180 Hz. La première fréquence propre du système outil-broche 
est d'environ 1700 Hz, ce qui ne doit pas influer sur nos résultats. 
L'usinage en rampe permet de faire varier la profondeur de passe de 0 à 5.5 mm et 
d'identifier la transition stabilité-instabilité, tout en figeant les autres conditions de coupe 
(largeur de travail Ar=2 mm et avance fz=0.15 mm/dent). Chaque rampe correspond à un 
régime de rotation d'outil différent. Les essais sont réalisés dans un premier temps avec l'outil 
en configuration de talonnage (outil initial), puis en configuration de talonnage limité (figure 
2). Cela correspond à une réduction de la surface de frottement de l'outil, limitée à l'épaisseur 
de la plaquette. 









3.2 Résultats expérimentaux sur la transition stabilité-instabilité 
A l'issue des essais, nous obtenons les états de surface fonctions du comportement 
vibratoire de la pièce. Pour certaines rampes, il apparaît nettement deux zones : la partie stable 
où l'état de surface est en accord avec le procédé de coupe et la partie instable où l'état de 
surface peut être très dégradé (figure 3). Dans ce cas, on remarque alors des défauts du 2ème et 
3ème ordre, alternance périodique ou aléatoire d'ondulation et augmentation de la rugosité due 
à des conditions de coupe variables. D'autre part, le cas d'usinage avec talonnage paraît plus 
problématique que le cas avec talonnage limité. Il semble effectivement que le talonnage 
provoque ici une augmentation des efforts transmis à la pièce et donc des phénomènes 




        




Fig. 3 : Transition stabilité-instabilité et influence sur état de surface. 
 
Nous nous intéressons plus particulièrement à la profondeur de passe limite au dessous de 
laquelle l'usinage semble stable. Par l'intermédiaire d'un rugosimètre 3D, nous pouvons 
identifier ce paramètre et reporter ces mesures sur le tracé théorique des lobes de stabilité 
(figure 4). Pour les essais avec talonnage limité, l'interprétation expérimentale est en 
adéquation avec la théorie des lobes de stabilité. En effet et de manière générale, la zone de 
transition théorique correspond bien aux profondeurs de passe relevées pendant les essais. 
Seule la rampe à 12000 tr/min ne satisfait plus le tracé des lobes, ce qui peut s'expliquer par 
des conditions de coupe au delà des préconisations du fabricant d'outil. 
En ce qui concerne les essais avec talonnage, nous retrouvons un comportement 
dynamique équivalent mais avec une modification des paramètres de construction des lobes 
de stabilité. Pour faire correspondre nos essais au tracé des lobes, il est nécessaire de modifier 
le coefficient spécifique de coupe Ks dans la direction du degré de liberté de 250 MPa à 415 
MPa. Pour le coefficient d'amortissement ζ lors de la coupe, il est maintenant de l'ordre de 
0.02 au lieu du 0.04 initial. Ceci peut s'expliquer par une augmentation des efforts dus au 
frottement du corps de l'outil postérieurement au passage de la dent dans la matière. 
L'interprétation d'une réduction de ζ reste plus difficile. Une modélisation précise du 
phénomène de talonnage devra apporter la validation des nouvelles valeurs de ces paramètres. 
Comme dans le cas du talonnage limité, l'essai à N=12000 tr/min est difficilement exploitable. 
  















Fig. 4 : Confrontation des profondeurs de passe limite théoriques et expérimentales. 
 
3.3 Confrontation des profils théoriques et usinés 
L’exemple des figures 5 et 6 nous montre la cohérence entre la simulation numérique du 
profil (G. PEIGNE, L3S Grenoble) et sa mesure sur le rugosimètre. La zone de transition 
stabilité – instabilité est identique mais l'amplitude et la période des défauts de rugosité 
varient sensiblement de l'ordre de 10 à 40 %. Cette imprécision intervient uniquement dans le 
domaine instable et peut être imputée aux simplifications du modèle de coupe et de talonnage. 
Globalement, les essais avec talonnage confirment l'influence néfaste de ce dernier sur les 
états de surface, cette configuration étant naturellement dangereuse. 
La largeur d'engagement de l'outil est bien supérieure à l'avance par dent. Il est donc 
difficile d'interpréter, directement à partir du profil usiné, le comportement vibratoire de la 
pièce puisque les surfaces générées sont presque entièrement usinées par les dents suivantes. 
Les critères de qualité d'un état de surface (type Ra) permettent difficilement de valider la 
stabilité de l'usinage. Nous avons opté pour la mise en évidence d'un saut visible sur le profil, 
témoin du changement de comportement vibratoire. De cette manière, il est alors possible de 













































Fig. 6 : Confrontation du profil simulé et mesuré dans le cas du talonnage limité. 
 
4 Perspectives 
L'adaptation de la méthodologie à la pale mince requiert la prise en compte de 
phénomènes supplémentaires. Les effets de bords ne peuvent plus être négligés et il est alors 









nécessaire d'intégrer des modes de torsion de la pièce dans le modèle des lobes de stabilité. 
L'outil de diamètre 16 mm travaille notamment en usinage en bout, possède un faible angle 
d'hélice et la répartition des efforts de coupe est donc différente. Sa déformation n'est plus 
négligeable et oblige sa prise en compte dans le modèle. Les premiers essais sur une pale 
d'épaisseur 6 mm (figure 7) avec l'outil adéquat nous montrent des résultats cohérents, 









Fig. 7 : Comportement sur la pale d'épaisseur 6 mm. 
 
L'approche expérimentale par l'intermédiaire des rampes peut apporter ici une solution 
intéressante face à la complexité des modèles théoriques qui multiplient les paramètres à 
introduire. Nous pouvons penser à un modèle global utilisant plusieurs modes de vibration 
(pièce et outil) guidant une procédure expérimentale sous la forme de rampes ciblées. 
A plus long terme, l'intégration de cette méthodologie (modélisation numérique et recalage 
expérimental) dans un système CFAO pourrait permettre de mieux définir les conditions de 
coupe en se basant sur une profondeur de passe limite en fonction de la géométrie de la pièce. 
De plus, la confrontation de différents résultats, selon la configuration et le mode d'usinage, 
pourrait à cet instant proposer la mise en place d'une stratégie de trajectoires FAO garantissant 
une qualité d'état de surface. 
 
5 Conclusion 
Les résultats expérimentaux montrent une bonne corrélation avec les prédictions de la 
théorie des lobes de stabilité dans le cas d'usinage en rampes de pièces flexible, ce qui permet 
de déterminer très rapidement et très simplement les caractéristiques vibratoires d'un couple 
outil-pièce. Le rôle du talonnage s'interprète dans le modèle des lobes comme une 
augmentation des efforts de coupe, ce qui entraîne une instabilité plus précoce. La simulation 
numérique permet de quantifier l'influence de plusieurs paramètres et de guider des 









expérimentations plus précises. Le cas de la pale met en évidence les limites de notre 
première modélisation et nécessite la prise en compte de nouveaux paramètres. Cette 
approche devra ensuite évoluer vers une intégration de la méthodologie en CFAO, pour la 
détermination des conditions de coupe et des stratégies d'usinage optimales.  
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